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Os aparelhos auditivos são projetados para auxiliar indivíduos com per-
da auditiva, a qual ocorre em determinadas faixas de frequência sonora, 
sendo variável para cada indivíduo. O princípio de funcionamento dos 
aparelhos atuais consiste na captação do sinal sonoro pelo microfone, 
convertendo-o em um sinal elétrico, que é processado de modo que haja 
amplificação deste. Após isso, o alto-falante o converte em sinal sonoro 
(onda de pressão sonora), e assim se transmite à orelha do usuário. 
Trivialmente, devido à proximidade dos componentes, ocorre o proble-
ma de realimentação de sinal, tanto externa quanto internamente. Este se 
trata da vibração via estrutura interna do aparelho, em que a principal 
fonte é o alto-falante. Por conseguinte um apito é gerado, causando des-
conforto ao usuário. 
No estudo proposto foi investigado a realimentação interna no protótipo 
de um aparelho auditivo do tipo retro-auricular (fabricação Amplivox 
LTDA) via estrutura das carcaças plásticas. Foram realizadas análises 
experimentais, sendo feita validações numéricas pelo Método de Ele-
mentos Finitos (FEM), o que permite analisar e quantificar os problemas 
antes do produto ser fabricado. 
A metodologia adotada foi comparar (experimental e numericamente) o 
nível de vibração das carcaças, causado pelo alto-falante na região pró-
xima e outra afastada do microfone. Para isso, numericamente, simplifi-
cou-se o modelo, em que o alto-falante foi considerado um corpo rígido 
(massa pontual) e sua suspensão de isolamento de vibrações como mo-
las. Logo, foi necessário caracterizar materiais, verificar o comporta-
mento dinâmico das carcaças pela análise modal experimental, analisar 
a força de excitação que o alto-falante gera quando em funcionamento e 
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Hearing aids are designed to overcome the hearing loss suffered by 
some individuals, which occurs in certain frequency ranges and is dif-
ferent for each individual. These devices work by capturing the sound 
signal through the microphone and converting it into an electrical signal, 
which is processed in order to amplify it. The receiver then converts it 
into a sound signal (sound pressure wave) and it is eventually transmit-
ted to the user's ear. 
As the microphone and the receiver are near, a feedback signal issue oc-
curs, both externally and internally. The internal feedback is caused by 
structural vibrations produced mainly by the receiver. As the suspension 
receiver is not perfect, it vibrates the shells producing internal feedback. 
Then, a whistle is generated causing discomfort to the hearing aid user. 
In the proposed study, the internal feedback was investigated in proto-
type Behind-The-Ear (Acoustic Amplivox-BR) through hearing aid 
shells. A numerical modeling based on Finite Element Method (FEM) 
for representation of the components was used to analyze and quantify 
the problems before the product was manufactured. 
The methodology that was used aimed to compare (experimental and 
numerically) the vibration level of shells caused by the receiver located 
near and far from the microphone. Thereby, the model was simplified 
numerically, in which the receiver was considered as a rigid body and its 
suspension isolation of vibrations as springs. Thus, it was necessary to 
characterize the material of shells, check the dynamic behavior of the 
shells by experimental modal analysis, analyze the operation excitation 





Keywords: sound pressure wave, hearing aid, experimental modal anal-
ysis, FEM, vibration, Amplivox. 
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No mundo moderno a necessidade de corrigir o problema da per-
da de audição parcial, que ocorre em 10% da população mundial 
(CHUNG, 2004) em qualquer grau de perda, se dá pelo uso de aparelhos 
auditivos. No caso do Brasil, cerca de 1,0% (IBGE-Censo 2010) da po-
pulação possui perda auditiva severa. Os aparelhos auditivos evoluíram 
conforme a tecnologia da época, passando de robustos e grandes a pe-
quenos e ergonômicos. A redução no tamanho provocou limitações 
construtivas nos seus componentes eletrônicos, interferindo nas caracte-
rísticas do sistema de amplificação sonora. Entretanto, a proximidade 
dos transdutores acarreta na ocorrência do problema de realimentação de 
sinal. Estudos nesse tema são pertinentes para os dois tipos do problema, 
realimentação externa e interna, sendo que o número de trabalhos e arti-
gos é maior para o primeiro tipo. A realimentação externa (ou aérea) o-
corre devido ao vazamento de onda sonora do orifício do molde para o 
microfone. Quanto à realimentação interna (ou estrutural) investigam-se 
os caminhos de transmissão da vibração gerada principalmente pelo al-
to-falante, através de sua suspensão, que é transmitida para as carcaças 
plásticas do aparelho  
A dissertação está dividida em sete capítulos, um apêndice e três 
anexos, sendo que primeiramente apresenta-se uma breve introdução 
sobre a investigação da problemática no Capítulo 1. Já no segundo capí-
tulo é feita uma revisão bibliográfica sobre os fatores que envolvem tal 
problema com princípios de funcionamento dos transdutores envolvidos 
e formas construtivas. O terceiro aborda a caracterização dos materiais e 
as técnicas utilizadas. Em seguida, o quarto capítulo expõe os modelos 
numéricos das carcaças. No quinto capítulo, têm-se os modelos numéri-
cos da realimentação estrutural com modelo dinâmico simplificado e de-
terminação de suas propriedades. No sexto, são apresentadas as conclu-
sões com propostas de trabalhos futuros. Por fim, no sétimo capítulo as 




O objetivo geral desta dissertação é a investigação do problema 
de realimentação estrutural de um protótipo de um aparelho auditivo do 
tipo retro-auricular. As principais ferramentas de trabalho foram: Méto-
do de Elementos Finitos (FEM), análise modal experimental e análise de 
materiais. Os objetivos específicos estão listados a seguir:  
30 
 
 caracterizar as propriedades mecânicas (módulo de elasticida-
de, densidade e fator de amortecimento estrutural) do material 
plástico da carcaça do aparelho auditivo; 
 modelar numericamente e validar experimentalmente a estru-
tura das carcaças do aparelho auditivo (metades e unidas); 
 analisar e quantificar o nível de força que o alto-falante gera 
quando em funcionamento; 
 determinar as propriedades mecânicas das suspensões do alto-
falante, amortecimento e rigidez, para inserir no modelo nu-
mérico validando-as; 
 comparar os níveis de vibração na carcaça plástica, experi-
mentalmente e numericamente, em uma região próxima e ou-




2. REVISÃO BIBLIOGRÁFICA 
 
2.1. CLASSSIFICAÇÃO DA PERDA AUDITIVA 
 
Perda auditiva se trata da redução da audição em qualquer grau 
que diminua a inteligibilidade da mensagem falada para a interpretação 
apurada ou para a aprendizagem (ROSLYN,1996, MONDAIN et al. 
2005). 
Uma das maneiras de classificação da perda auditiva (DAVIS, 
1970) é quanto à intensidade, sendo que o critério de classificação do 
grau depende de avaliação instrumental, e se baseia nas médias dos li-
miares audiométricos. O grau discreto de perda auditiva tem como pa-
râmetro limiares auditivos até 26 dB acima do normal, ou seja, o NPS 
(Nível de pressão sonora) deve ser até 26 dB acima do normal para que 
o indivíduo começar a escutar, o grau leve de 26 a 40 dB, o grau mode-
rado de 41 a 70 dB , já a perda auditiva severa entre 71 e 90 dB, e a per-
da profunda para desvio superior a 91 dB.  
A Figura 1 representa os tipos de perda auditiva e a faixa do es-
pectro da fala. Esta consiste de vogais e consoantes, com níveis diferen-
tes de intensidade e frequência. Elas são gravadas em um audiograma, 
conhecida como “banana da fala”, ou seja, uma forma de verificar se to-
do o espectro da fala é audível e como a audição de uma pessoa é altera-
da ao longo dos anos (PHONAK, 2012). 
 
 
Figura 1- Tipos de perda auditiva e a faixa do espectro da fala.  
Fonte: PHONAK (2012). 
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2.2. FUNCIONAMENTO BÁSICO DE UM APARELHO AUDI-
TIVO 
 
Para a compreensão de cada tipo de aparelho auditivo é necessá-




Figura 2-Anatomia da orelha humana. Fonte: AUDIOLÓGICA (2011). 
 
Tal órgão de sentido é dividido em três partes: orelha externa, o-
relha média e orelha interna (AUDIOLÓGICA, 2011). A primeira trata-
se do pavilhão auricular (pinna) e o conduto auditivo externo ou canal 
auditivo, cuja função é amplificação do som. Já a segunda transmite as 
vibrações causadas pelas ondas sonoras incidentes, pela membrana tim-
pânica (tímpano) e cadeia ossicular (martelo, bigorna e estribo) até a o-
relha interna (cóclea, sistemas semicirculares e vestíbulos), que trans-
forma energia mecânica (vibração) em elétrica, assim enviando infor-
mação (pulso elétrico) ao cérebro através do sistema nervoso.  
A maneira mais simples de classificação dos aparelhos auditivos 
é pelo lugar onde eles são utilizados, o que implica no tamanho em que 
a prótese deve ter, além de que o nível da perda de audição é um fator 
levado em conta, isto é, quanto maior o grau da perda, maior será o ta-
manho do aparelho auditivo. 
A Figura 3 (a) apresenta os tipos retro-auriculares de aparelhos 
auditivos (ou Behind-The-Ear), visto que eles são utilizados atrás da 
pinna e conectados ao molde. Os intra-auriculares (ou In-The-Ear) são 
adaptados dentro do canal auditivo, sendo confeccionados por meio da 
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impressão da orelha externa do usuário (Figura 3 (b)). Quando este tipo 
ocupa uma porção pequena da concha, ele é conhecido como intracanal 
(ou In-The-Canal) como mostra a Figura 3 (c). Logo, os modelos do ti-
po CIC (Completely-In-the-Canal), referenciados de microcanal (Figura 
3 (d)), são os menores tipos. Estes foram desenvolvidos para serem a-




Figura 3-Tipos de aparelhos auditivos: (a) BTE, (b) ITE, (c) ITC e (d) CIC. 
Fonte: WIDEX DIVA (2002). 
 
Um aparelho auditivo é basicamente um sistema de amplificação 
em miniatura (DILLON, 2001). Seus componentes principais são: 
 
 um microfone miniaturizado para transformar o som em si-
nal elétrico; 
 um amplificador para aumentar a potência desse sinal, ge-
ralmente amplificando mais os sons de alta frequência e fra-
cos, do que os de baixa frequência e intensos, de acordo com 
a perda do usuário; 
 um alto-falante em miniatura, também chamado de receptor, 
para transformar a energia elétrica em som; 
 um molde, componente utilizado para conectar a saída do al-
to-falante ao canal auditivo;  
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 e uma bateria para fornecer a energia necessária para o sis-
tema.  
 




Figura 4-Componentes de um aparelho auditivo do tipo retro-auricular.  
Fonte: DILLON (2001). 
 




A função do microfone é converter o som num sinal elétrico, ou 
seja, energia acústica se transforma em energia elétrica; assim ele é um 
transdutor. Para que ele seja perfeito, a forma da onda do sinal elétrico 
que sai deve ser idêntica à forma de onda do sinal acústico que entra. 
Agindo de forma linear (e com resposta em frequência plana), cada vez 
que a pressão do sinal de entrada duplica, por exemplo, a tensão de saída 
também dobra. A relação entre a magnitude tensão de saída e a de pres-
são de entrada de som é conhecida como sensibilidade. Microfones de 
aparelhos auditivos apresentam uma sensibilidade de cerca de 16mV/Pa,                        
o que significa que os sons de 70 dB (Nível de Pressão Sonora) produ-
zem uma tensão de cerca de 1 mV. A diretividade é a sensibilidade do 
microfone relativa ao ângulo de incidência sonora (BRÜEL & KJÆR, 
1996), e, usualmente, fornecida por meio de um diagrama polar. 
Esse componente pode ser feito utilizando diversos tipos de tec-
nologias, mas desde a década de 80 os mais utilizados são os de eletreto, 
cujo funcionamento é pelo princípio eletroestático (DILLON, 2001). As 
ondas sonoras incidem pelo orifício de entrada e chegam a um lado de 
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uma placa muito fina e flexível, com superfície metalizada, chamada de 
diafragma. Flutuações de pressão da onda sonora fazem com que ela os-
cile, assim um espaço pequeno de ar é criado entre o diafragma e a placa 
de metal rígida (backplate). O revestimento dessa placa é algum materi-
al do tipo teflon fino chamado de eletreto. O diafragma é mantido longe 
das colisões do backplate, ainda que este apresente vãos para permitir a 




Figura 5-Microfone de eletreto em corte. Fonte: KNOWLES (2000). 
 
O material do eletreto recebe esse nome devido à carga elétrica 
permanente composta por excesso de elétrons de um lado, e falta no ou-
tro. Estas cargas atraem cargas opostas sobre o diafragma e o backplate. 
Quando a pressão da onda sonora força o diafragma para baixo, a 
distância entre o eletreto e o diafragma diminui, induzindo uma carga 
ainda maior sobre diafragma. Essa carga chega ao backplate, fluindo a-
través do circuito de entrada do amplificador para o microfone que está 
ligado, e assim ao diafragma.  
Todos os tipos de microfones são sensíveis a vibrações, devido à 
inércia do diafragma, que pode gerar um sinal elétrico, o qual realimenta 
o sistema. Nos manuais de microfones não é comum esse tipo de infor-





A função desse componente é aumentar a amplitude da corrente 
que flui a partir do microfone. Atualmente, existem dois tipos princi-
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pais: analógico e digital. O tipo analógico é também conhecido como 
FET (Field Effect Transistor), porque ele é feito utilizando um tipo de 
transistor de efeito de campo (DILLON, 2001), utilizando um sinal elé-
trico contínuo e variante no tempo no seu processamento. Este sinal, é 
análogo ao acústico, sendo que sua amplificação é feita por um circuito 
transistorizado.  
Já o digital, o sinal elétrico fornecido pelo microfone é convertido 
em bits, padrão de dados em um circuito integrado (CI), manipulado por 
um Processador Digital de Sinais (DSP - Digital Signal Processor). Este 
CI inclui um algoritmo, o qual realiza operações complexas, resultando 
em benefícios no processamento, como redução de ruídos e retroalimen-
tação, baixo consumo de energia da bateria, etc. Na sequência, é preciso 
reconverter o sinal processado em sinal elétrico analógico para fornecê-
lo ao alto-falante, como visto na Figura 6. 
Tal componente não pode produzir sinais de tensão maiores que 
um máximo especificado, que é igual, ou relacionado, com a tensão da 
fonte de alimentação. Quando o limite é ultrapassado ocorrerá distorção 
da forma original do sinal de entrada, isso se dá por duas maneiras. A 
primeira quando o sinal de saída do amplificador está próximo do má-
ximo especificado e o sinal de entrada aumenta. Ou quando o sinal de 




Figura 6-Sistema de amplificação: (a) Analógico e (b) Digital.  
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Fonte: HEARING AND EAR CARE CENTER (2011). 
Quando ocorre a ultrapassagem do limite máximo de tensão tem-
se a distorção, ou seja, os picos do sinal de saída que ultrapassam esse 
limite apresentarão valores fixos neste máximo limitante, de acordo com 
a Figura 7. Logo, resultará em um sinal que possui frequências não pre-
sentes no sinal de entrada. 
 
 




São transdutores que convertem sinal elétrico em sonoro, sendo 
referenciados como receivers. Eles possuem o mesmo princípio de fun-
cionamento dos alto-falantes eletrodinâmicos tradicionais. Internamente 
possuem uma superfície vibrante excitada por um atuador, o qual é a-
cionado por um sistema eletromecânico. Este sistema apresenta uma bo-
bina enrolada à uma armadura metálica, dois imãs e um pino de excita-
ção. A aplicação de corrente elétrica sobre a bobina provoca ação de um 
campo magnético, gerando uma força magnética, que flexiona a arma-
dura, o qual por sua vez movimenta o diafragma através de um pino de 
acionamento localizado em sua extremidade. A Figura 8 representa um 




Figura 8-Alto-falante em corte. 
 Fonte: KNOWLES ACOUSTICS-tipo 21610. 
 
A força motriz do diafragma que gera as ondas sonoras é forneci-
da pela armadura. Esta é constituída de uma placa plana de material fer-
romagnético dobrado na forma de U. 
O projeto desse componente deve aliar baixo consumo de energia 
com alta pressão sonora de saída. Para aumentar a pressão é necessário 
utilizar um diafragma maior, ou utilizar ímãs mais potentes, o que exigi-
ria infelizmente mais energia para o alto-falante funcionar, ou seja, bate-
rias de alta capacidade devido ao aumento do consumo (DILLON, 
2001). Um tamanho pequeno e um custo reduzido são outras variáveis 
importantes no desenvolvimento do projeto. 
A vibração do alto-falante dentro do aparelho auditivo é a princi-
pal fonte de ruído quando o aparelho está em funcionamento, sendo a 




O molde (earmold) é constituído de acrílico ou silicone, devido à 
maleabilidade e ergonomia do material, sendo fabricado conforme a im-
pressão da orelha externa do indivíduo. Seu objetivo principal é conectar 
o aparelho com a orelha, a fim de que o indivíduo possa escutar os sons 
amplificados. Além do que, ele possui um canal que proporciona o ca-
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minho sonoro entre o alto-falante e o canal auditivo. Em muitos casos, 
pode possuir um canal de ventilação, chamado de vent ou ventilação.  
A função da ventilação é a diminuição da ação do efeito de oclu-
são, na qual ocorre um aumento da pressão sonora no canal auditivo nas 
baixas frequências, com consequente alívio na sensação de ouvido tam-
pado e aumento relativo da resposta a sons agudos, além de promover 
melhora na qualidade sonora (MCHUGH, 1988). 
Quando não existe o canal de ventilação, tal componente é cha-
mado de ocluso, e, caso exista, conhecido como não-ocluso. É importan-
te que ele evite a retroalimentação externa, como por exemplo, entre o 
molde e as bordas do canal auditivo, pois uma vez ocorrendo vazamento 
de pressão sonora o microfone realimentará o sistema.  
As ventilações podem ter diversos diâmetros de acordo com as 
necessidades do paciente. Geralmente as de 1,0 mm diâmetro são sufici-
entes para a equalização de pressão, mas atenuar o efeito de oclusão po-
de requerer diâmetros maiores. Quando é necessária uma redução drás-
tica na amplificação das frequências abaixo de 1000 Hz um molde não-




Este componente fornece a energia para o sistema eletro-acústico. 
As características necessárias para um bom desempenho são do tipo: 
tensão, capacidade, corrente máxima, impedância elétrica e tamanho. 
Esta última característica está relacionada com o tempo de duração de 
uso.  
Os componentes dos aparelhos auditivos apresentam característi-
cas diferentes quanto ao seu funcionamento, assim cada um influencia 
de forma distinta no desempenho do sistema eletroacústico. Essas in-
formações devem ser levadas em conta no projeto e ajuste do aparelho 
auditivo. De acordo com a Figura 9 tem-se os prováveis espectros de 





Figura 9-Prováveis espectros de pressão sonora em pontos no caminho da 
propagação sonora na orelha. Fonte: EGOLF et al. (1978). 
 
O primeiro espectro, da esquerda para direita, representa um ruí-
do plano de banda larga (espectro plano), ou seja, assume-se que um es-
pectro plano chega ao microfone. Já o segundo, devido a limitações dos 
transdutores (alto-falante, microfone e amplificador), apresenta uma 
queda no nível nas altas frequências. O terceiro apresenta atenuação nas 
baixas frequências devido ao furo de ventilação do molde e das resso-
nâncias do alto-falante acoplado aos tubos. No caso do último espectro 
apresenta alterações associadas às ressonâncias do canal auditivo e tu-
bos. Sabendo do comportamento de cada elemento é possível ajustar o 




Realimentação (DILLON, 2001) é classificada em dois tipos, ex-
terna (ou aérea) e interna (ou estrutural). A primeira realimentação é 
causada, principalmente, pelo vazamento do som através do orifício do 
molde, permitindo que a onda sonora retorne ao microfone. A faixa de 
frequência desse tipo de realimentação é usualmente de 2 à 5 kHz (D-
YLUNRD, LUNDH, 1990; LANGFORD-SMITH, 1960). Um estudo 
mais aprofundado nesse tipo de realimentação é realizado nos trabalhos 
de CHUNG (2004), FRIIS (2008), HELLGREN (2002), QINGYUN; 
ZAOLI; JIE; CAIRONG (2009), EGOLF; HOWELL; KATES (1991), 
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WEAVER; BARKER (1984), CHI; GAO; SOLI; ALWAN (2003), que 
não foram detalhados nesta dissertação. 
O segundo tipo de realimentação ocorre pela propagação da vi-
bração via estrutura interna do aparelho, sendo a principal fonte o alto-
falante, que, através das vibrações, causa a vibração do microfone.  
Ambos os tipos de realimentação geram um apito indesejável pa-
ra o usuário. Na Figura 10 é possível compreender os tipos de realimen-
tação através do fluxograma proposto. 
 
 
Figura 10-Fluxograma dos tipos de realimentação. 
 
A realimentação estrutural também é definida por mechanical fe-
edbak (AGNEW, 1996 e THOMPSON, 2002), que ocorre quando as 
perturbações causadas pela vibração do alto-falante são transmitidas pa-
ra o microfone através das carcaças de plástico (shells) e dos painéis au-
xiliares do circuito do aparelho auditivo. Ou também quando o tubo de 
saída do alto-falante vibra causando vibração no microfone.  
No alto-falante as forças são geradas pelo movimento do dia-
fragma e da armadura. O movimento destas peças cria uma força de rea-
ção fazendo movimentar a carcaça do alto-falante. A Figura 11 apresen-
ta um modelo de alto-falante não-convencional, em que as forças gera-
das são discriminadas. No caso dessa força mecânica ser transmitida pa-
ra as carcaças de plástico e os painéis auxiliares, a vibração do microfo-
ne pode gerar um sinal elétrico, e, se for forte o suficiente, causará a rea-





Figura 11-Forças internas no alto-falante não-convencional em corte.  
Fonte: KNOWLES ELETRONICS. 
 
Thompson (2002) apresentou um projeto do alto-falante não-
convencional feito para viabilizar a redução do problema de realimenta-
ção estrutural. Uma das novas características adotada está no material do 
pino de excitação, que conecta a armadura e a membrana, sendo substi-
tuído por uma peça de metal em forma de losango, conhecido como pan-
tógrafo. Quando a armadura se move para cima, os braços de movimen-
to do pantógrafo se movem para os lados e para fora, puxando o dia-
fragma para baixo (Figura 12 (a)). No caso contrário ao anterior, os bra-
ços do movimento pantográfico vão para dentro empurrando o diafrag-
ma para cima (Figura 12 (b)). Em outras palavras, o diafragma e a ar-
madura se movimentam em direções opostas. Como essa força apresenta 
baixa magnitude, sendo gerada pelos movimentos do diafragma, arma-
dura e do pantógrafo, a realimentação devido à força mecânica pode ser 
reduzida drasticamente. Apesar de promissores esses alto-falantes são 
pouco empregados e normalmente utilizam-se alto-falantes padrão iso-
lados mecanicamente através de elementos elastoméricos.  
A transmissão da força mecânica para a carcaça do alto-falante é 
ainda mais reduzida pela adição de uma camada de borracha em cada 
extremidade do alto-falante (CHUNG, 2004). Embora, não se tenha re-
sultados e artigos abordando sobre isso, é fundamental que o alto-falante 





Figura 12-Alto-falante em corte com movimentos do pantógrafo.  
Fonte: KNOWLES ELETRONICS (2000). 
 
Dessa forma o uso de materiais elastoméricos ou similares é útil 
para efeito de isolamento vibracional do alto-falante. A Figura 13 repre-
senta dois modelos de materiais para essa finalidade.  
 
 
Figura 13-Tipos de isolamento de vibrações para alto-falante. 
 
Os caminhos possíveis de realimentação podem ser vistos na Fi-
gura 14 para o protótipo estudado: o caminho de transmissão (a) estrutu-
ral ou interno, foco da pesquisa, e o caminho de transmissão aéreo ou 





Figura 14-Caminhos de transmissão estrutural (a) e aéreo (b). 
 
FRIIS (2008) investigou a realimentação estrutural de um modelo 
do tipo retro-auricular (fabricação Widex S/A). A geometria real foi sim-
plificada como n-sistemas mecânicos massa-mola e vigas de conexão. A 
resposta de vibração do sistema compreende três graus de liberdade, 
dois de velocidade,    e    para as direções x e y, respectivamente, e um 
grau de liberdade de rotação,   . Os componentes do aparelho auditivo 
são indicados por letra maiúscula, enquanto as junções onde os compo-
nentes estão ligados por um número circulado. Além disso, as molas são 
denotadas por S, que representa rigidez tridimensional (ver Tabela 3). 
O alto-falante foi modelado com um corpo rígido (componente 
A), em que sua excitação é uma força pontual harmônica no seu centro 
de massa na direção y, como revela a Figura 15.  
 
 




O tubo de ar B foi modelado como uma viga pelo equacionamen-
to de Bernoulli-Euler. Esse tubo está ligado ao alto-falante numa parte 
da suspensão pela mola S1. A pressão sonora gerada pelo alto-falante é 
enviada para o tubo de ar e o componente C (gancho), que é modelado 
como uma viga de seção transversal variável. Esta barra foi acoplada ao 
tubo de ar e as carcaças, superior e inferior, através das molas, S2, S3 e 
S6. As carcaças foram representadas por barras, D e E, cujas dimensões 
são próximas do real, sendo que no extremo delas existe uma mola de 
ligação S9. As molas S4 e S7 representam a suspensão do alto-falante. 
Enfim, a bateria (G) é modelada como uma massa pontual na qual duas 
molas, S5 e S8, ligam as barras D e E. 
As propriedades utilizadas no modelo estão listadas de acordo 
com as Tabelas 1, 2 e 3. 
 
Tabela 1-Propriedades dos elementos de viga. 
FONTE: FRIIS (2008). 
 








A alto-falante 0,77 8,15 4,45 
G bateria 0,812 7,80 5,30 
        FONTE: FRIIS (2008). 
 




Sx [N/m] Sy [N/m] Sz [Nm] 
S1 suspensão do alto-falante 180 180 7,47.10
-4 0,1 
S2,S3, 
S6, S9 molas ∞ ∞ 3,33 0,01 
S4,S7 suspensão do alto-falante 180 180 7,47.10
-4 0,1 
S5,S8 molas da bateria ∞ 2475 ∞ 0,001 
  FONTE: FRIIS (2008). 
 
O modelo de vibração foi desenvolvido com o uso da mobilidade 












B tubo de ar 210 0,104 0,003 14,0 1,8 0,6 
C gancho 1,9 0,262 0,061 20,4 4,9-2,3 8,1-2,3 
D, E carcaças 2,3 0,575 0,575 39,0 1,3 10,8 
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dades complexas,     e forças    . Admite-se movimento harmônico para 
frequência angular   e a relação da velocidade pela força com a matriz 
mobilidade: 
 
                                                 
              
                                                  
 
                              
  
  
   
   
             
             




   
                                      
 
A força de excitação do alto-falante é definida pela matriz coluna, 
sendo um grau de liberdade para força na direção y e outro de momento 
para a direção z, de acordo com a matriz abaixo: 
 
                            
      
      
       
   
 
      
               
                                       
 
Foi analisada a vibração que o alto-falante gera nos sub-sistemas, 
carcaças plásticas (shells), alto-falante e sua suspensão (borracha), bate-
ria, conexões, etc. O nível de vibração é caracterizado em termos da re-
lação da velocidade média quadrática espacial das carcaças      pelo 
módulo quadrático da velocidade do alto-falante em condição livre 
       
 
 para direção y, a qual é obtida experimentalmente. Este proce-
dimento experimental leva em conta a seguinte equação, sendo   a 
massa do alto-falante: 
 
                                                  
      
    
                                                         
 
A curva obtida é mostrada para três valores de rigidez torcional 
(s2,s3 e s6), 3,33 Nm (-), 6,66 Nm (--) e 10 Nm (...), respectivamente de 
acordo com a Figura 16. A ocorrência das duas primeiras ressonâncias, 
58 e 264 Hz, são controladas pela suspensão de borracha do alto-falante 
(s1,s4 e s7), pois o aparelho vibra como um sistema de dois graus de li-
berdade, massa-mola-massa, em que o alto-falante é uma massa, a mola 
sendo a suspensão e o resto do aparelho a segunda massa, respectiva-
mente. Nas frequências acima desse sistema de dois graus de liberdade a 




Figura 16-Contribuição de cada componente no modelo.  
Fonte: FRIIS (2008). 
 
As carcaças produzem ressonâncias na faixa de 840 a 11,4 kHz, 
embora a conexão da bateria, o gancho e as conexões menos rígidas 
(s2,s3 e s6) possam contribuir para a realimentação também. Segundo 
FRIIS, as conexões apresentam comportamento dinâmico difícil de ser 
previsto e o quanto ele pode ser alterado para analisar a sensibilidade de 
parâmetros no modelo. Na Figura 16 para a faixa de frequência de 2 a                          
5 kHz o aumento da rigidez torcional (s2,s3 e s6) faz diminuir o nível de 
vibração das carcaças em relação ao do alto-falante, revelando que essa 
mudança pode remover ou produzir picos de ressonância. 
A Figura 17 representa o efeito da sensibilidade dos valores de 
rigidez das molas do alto-falante, S4 e S7. FRIIS concluiu que o aumento 
da rigidez faz com que as ressonâncias do sistema aumentem. 
 
 
Figura 17-Efeito da sensibilidade da rigidez das molas do alto-falante: (-) 
valores nominais da Tabela 3, (--) 3 vezes os valores nominais, (...) 10 vezes 
os valores nominais e (-.-) rigidez infinita. Fonte: FRIIS (2008). 
 
Nos casos de aumentar a rigidez de três e dez vezes, resultam em 
um aumento do nível de vibração global das carcaças em relação ao al-
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to-falante, cerca de 9 e 20 dB, respectivamente. De 400 a 1000 Hz o iso-
lamento das vibrações é pobre, devido ao modos da bateria e carcaças.  
De forma geral, FRIIS examina os padrões de vibração do apare-
lho auditivo estudado através de um modelo matemático simples de vi-
bração usando a mobilidade. Em uma primeira tentativa foram escolhi-
das vigas simples para representar as características dinâmicas das car-
caças. Por esta escolha revelou-se que várias ressonâncias estruturais 
ocorrem entre 58 Hz e 10kHz, sendo causadas pela suspensão do alto-
falante e modos individuais dos componentes. Além disso, demonstrou-
se que pequenas alterações nos parâmetros estruturais podem ter um 
grande efeito sobre o nível de vibração avaliado. Finalmente, o efeito da 
suspensão alto-falante foi investigado, e este mostrou que o isolamento 
das vibrações é apreciável acima de 1k Hz. Entretanto, a investigação de 
FRIIS não apresentou validações experimentais do modelo estudado. 
Esse mesmo autor ainda realizou uma modelagem de estruturas 
através da teoria fuzzy, no qual é destinada para prever as vibrações de 
uma estrutura mestre determinista ligada à uma ou mais subestruturas 
complexas, cujas propriedades dinâmicas são desconhecidas.  
 
2.5. MÉTODO DE ELEMENTOS FINITOS 
 
O Método de Elementos Finitos (FEM) é uma técnica numérica 
para obtenção de uma solução aproximada das equações diferenciais  de 
um problema (FAHY, 2007). É de uso rotineiro nas análises de proble-
mas dinâmicos de estruturas, sendo normalmente utilizado quando o sis-
tema a ser modelado possui geometria irregular, inviabilizando a solu-
ção por métodos analíticos tradicionais. Este método foi inicialmente 
desenvolvido para análise de tensões e, atualmente, é amplamente utili-
zado na análise de problemas da Engenharia (Civil, Elétrica, Mecânica, 
etc), Medicina, entre outras áreas.  
A geometria de uma estrutura qualquer é representada por um 
conjunto de pequenos elementos de geometria simples (FAHY, 2007). A 
união desse conjunto representa aproximadamente a forma geométrica 
real do sistema, chamada de malha. As coordenadas dos vértices de cada 
elemento definem os nós dos elementos usados no modelo. Ao selecio-
nar o tipo de elemento, define-se um grupo de equações com o qual se 
pode resolver a dinâmica do sistema de análise, considerando as propri-
edades de massa e rigidez do mesmo. Uma vantagem deste método é a 
possibilidade de detalhar regiões complexas, como soldas, junções e re-
forços em chapas, peças de pequenas dimensões, etc. 
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Na área da Engenharia Mecânica, especificamente Vibrações e 
Acústica, um problema típico  é o clássico de autovalores e autovetores, 
que uma vez solucionado fornecem as frequências naturais e correspon-
dentes formas modais do sistema dinâmico (JORDAN, 2002).  
A utilização do método de Elementos Finitos nessa dissertação é 
justificada pela complexidade das geometrias estudadas (carcaças plásti-
cas), pois essas estruturas apresentam saliências e furos, que necessitam 
de um detalhamento fidedigno ao real. Ao contrário dos métodos analí-
ticos, que são limitados para representação de geometrias simples para 
solução de algum problema requerido. 
 
2.6. METODOLOGIA PROPOSTA 
 
Com base na revisão bibliográfica, a metodologia proposta desse 
trabalho é comparar os níveis de vibração numérico e experimental das 
carcaças quando o alto-falante é acionado por um sinal elétrico. A dife-
rença em relação ao trabalho do FRIIS (2008) é que ele investigou a rea-
limentação estrutural por um modelo matemático analítico, simplifican-
do a estrutural real. Ao contrário do que foi feito na metodologia consi-
derada dessa dissertação, levou-se em conta a geometria real das carca-
ças e considerando um método numérico para solução do problema, 
sendo feita validações dos experimentos.  
No Capítulo 3, a seguir, é feita a caracterização do plástico ABS, 
material das carcaças, a fim de determinar a densidade e módulo de elas-
ticidade, logo, validando-as com o uso do software comercial Ansys 
12.1. Foram necessários ajustes nas propriedades do modelo para dimi-
nuir a defasagem das curvas. 
Já no Capítulo 4 foram realizadas análises modais experimentais 
com as validações dos modelos numéricos, tanto para as metades das 
carcaças, quanto para as carcaças unidas. Comparam-se os modos de vi-
bração e as FRFs experimental e numérica de Transmissibilidade avali-
adas. 
No Capítulo 5 tem-se o modelo da análise da realimentação estru-
tural, no qual é proposto um modelo dinâmico simplificado. A determi-
nação de suas propriedades é feita experimentalmente, validando-as 
numericamente. Por conseguinte, realizaram-se análises de sensibilidade 
de parâmetros do modelo adotado, rigidez e amortecimento dos elemen-









3. CARACTERIZAÇÃO DOS MATERIAIS 
 
3.1. DETERMINAÇÃO DA DENSIDADE 
 
Foram analisadas as propriedades mecânicas do plástico ABS (A-
cronitrila Butadieno Estireno), e da suspensão de isolamento de vibra-
ções do alto-falante, a qual é uma borracha elastomérica. Esta pertence à 
família Q-flex®, cujo fabricante é a Flexan Corporation, já o plástico 
ABS é do tipo Terluran GP35, fabricado pela BASF – The Chemical 
Company. 
A densidade absoluta ou massa específica de uma substância 
qualquer é uma função de estado (pressão e temperatura), sendo definida 
pela relação massa e volume que o corpo ocupa. Assim, densidade rela-
tiva é razão entre as densidades absolutas de duas substâncias, a qual a 
referência padrão é a água, 1000 kg/m
3
 (Temperatura 25 ºC e Pressão 
1atm). Para obtê-la, é utilizada a técnica laboratorial referenciada de 
picnometria. Tal ensaio utiliza um picnômetro, pequeno frasco de vidro 
(baixa dilatação), o qual apresenta uma abertura suficientemente larga, 
sem folga, e uma tampa perfurada (tubo longitudinal fino de seção cir-
cular). Assim, com esta vidraria, um fluido líquido de trabalho, uma ba-
lança e amostras do material realiza-se o ensaio. 
No CIMJECT (Laboratório de Projeto e Fabricação de Compo-
nentes de Plásticos Injetados) da Engenharia Mecânica da UFSC foram 
realizados ensaios de picnometria. A balança (erro = ± 0,001 g) e o pic-
nômetro estão mostrados na Figura 18. O fluido de trabalho utilizado foi 
o álcool etílico absoluto (C2H5OH), com densidade de 0,790 g/ml (a              
25 ºC). Para o plástico foram usadas cinco amostras pequenas de tama-
nho 6,00 x 6,00 x 1,52 mm. Para cada teste mediu-se primeiramente a 
massa do picnômetro vazio, depois é inserida a amostra e se pesa o con-
junto. Por fim insere-se o fluido líquido, verificando a massa total. 
 
 
Figura 18-Balança digital e picnômetro. 
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O valor médio medido da densidade relativa do plástico foi de                               
1190 kg/m
3
, sendo que, de acordo com o fabricante, é de 1040 kg/m
3
, 
portanto com um erro de 14,42 %. Este erro pode estar associado ao tipo 
de material, pois polímeros são suscetíveis à temperatura, logo, possi-
velmente o processo de fabricação pode alterar tal propriedade. 
 
3.2. DETERMINAÇÃO DO MÓDULO DE ELASTICIDADE E 
FATOR DE PERDA 
 
Para determinação das propriedades do plástico utilizou-se a 
Norma ASTM E0756-05, que se baseia na medição de FRF para um tipo 
de corpo-de-prova utilizado, sendo que as propriedades são identificadas 
pelas frequências naturais da curva. A faixa de frequência útil especifi-




Figura 19-Exemplo de FRF experimental. Fonte: ASTM E756 - 05 (2005). 
 
O corpo-de-prova utilizado foi do tipo viga homogênea como 
mostra a Figura 20: 
 
 
Figura 20-Viga homogênea. Fonte: ASTM E756 - 05 (2005). 
 53 
 
O módulo de elasticidade é obtido conforme a equação: 
 
  
       
 
     
                                                        
 
sendo,   a densidade relativa da amostra,   o comprimento livre da a-
mostra, H a espessura,    a frequência natural e a Cn constante adimen-
sional associada ao modo de flexão n, em que C1 = 0,55959, C2= 3,5069, 
C3 = 9,8194, etc.  
Pelo método da banda de meia potência (MANDAL; RAHMAN; 
LEONG, 2004) analisando a FRF experimental obtém-se o fator de per-
da do material,  , através de: 
 
                                    
   
  
 
     
  
                                                
 
sendo     a largura da banda e    a frequência central. Esse método 
avalia os pontos com metade da potência em que ocorre ω1 e ω2, ou se-
ja, 3 dB abaixo do valor da amplitude referente à frequência central, de 
acordo com a Figura 21. 
 
 
Figura 21-Método da banda de meia potência.  
Fonte: ASTM E756 - 05 (2005). 
 
As amostras para o experimento foram cedidas pela empresa fi-
nanciadora do projeto. No ensaio obteve-se a curva receptância, para 
faixa de frequência de 0 a 3200 Hz, na qual a excitação foi dada pelo 
impacto de um martelo de medição na estrutura plástica e a velocidade 








Figura 22-Cadeia de instrumentos utilizada. 
 
Conforme a Figura 22 foram utilizados os seguintes equipamen-
tos: um analisador de sinais (software e hardware PULSE do fabricante 
Brüel & Kjær Sound & Vibration Measurement A/S), um martelo ins-
trumentado do tipo 8204 PCB Piezotronics, com sensibilidade de 
24,1mV/N; um vibrômetro a laser Ometron, modelo VH-1000-D, cuja 
sensibilidade utilizada foi de 8V/m/s e um notebook TOSHIBA para ar-
mazenamento dos dados. 
Os resultados estão listados na Tabela 4 para as amostras 1, 2, 3 e 
4, visto que para cada uma foram feitas duas medições (med1 e med2), 
onde repetiu-se o processo de montagem e desmontagem de fixação das 
peças a fim de verificar a repetibilidade. Foi verificado o erro percentual 
relativo, de uma medição para a outra, do módulo de elasticidade calcu-
lado (  [GPa]), sendo a referência a medição 1.  
As Figuras 23 e 24 representam as medições de cada amostra 
(am), sendo que a receptância, H(f), relaciona o deslocamento da extre-
midade livre do corpo-de-prova com a força do impacto do martelo no 
mesmo. A Função Coerência é útil como controle de qualidade da medi-





Figura 23-(a) Receptância das amostras 1 e 2 (b) Função Coerência. 
 
 
Figura 24-(a) Receptância das amostras 3 e 4 (b) Função Coerência. 
 
Tabela 4-Módulo de elasticidade das amostras de plástico ABS. 
 L[m] H[m] 
f1 [Hz] E1[GPa] Erro E 
[%] 



















1 0,0350 0,0015 178 173 0,98 0,92 -5,74 1085 1084 0,92 0,92 0,00 
2 0,0365 0,0015 203 203 1,43 1,43 0,00 1121 1121 1,11 1,11 0,00 
3 0,0363 0,0015 183 187 1,13 1,18 4,42 1198 1201 1,23 1,24 0,81 
4 0,0358 0,0015 216 216 1,58 1,58 0,00 1327 1327 1,52 1,52 0,00 
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De acordo com as Figuras 23 e 24, a Função Coerência foi ideal-
mente plana próxima da unidade na maior parte do espectro para as a-
mostras 2 e 4, revelando que as medições foram boas. Outro fato evi-
denciado são as três ressonâncias apresentadas nas curvas, exceto para a 
amostra 1, que provavelmente este corpo-de-prova foi o único a ser me-
dido exatamente no centro da extremidade livre. Assim, a segunda fre-
quência natural não aparece como nas demais. 
De acordo com Tabela 4, os erros percentuais relativo ao módulo 
de elasticidade foram satisfatórios, não ultrapassando 6 %, visto que 
fontes de erro, como no processo de fixação da peça na posição perpen-
dicular a morsa, posicionamento do vibrômetro na extremidade livre, 
manuseio da instrumentação, etc, são presentes nesse experimento.  
Para cada receptância experimental foram calculados os valores 
de fator de perda (Tabela 5). Os maiores erros foram para a amostra 1 e 
4, evidenciando que a peça apresentava irregularidades, ou o autoespec-
tro da força do martelo não foi idealmente plano, ou a martelada não foi 
perpendicular à viga, etc. 
 







med 1 med 2 med 1 med 2 
1 0,017 0,023 35,29 0,034 0,042 23,53 
2 0,022 0,024 9,09 0,02 0,024 20 
3 0,018 0,016 -11,11 0,017 0,019 11,76 
4 0,014 0,01 -28,57 0,015 0,015 0 
 
De acordo com as Tabelas 4 e 5, o valor médio do módulo de e-
lasticidade das amostras é de 1,24 GPa e o desvio padrão de 0,024, no 
caso do fator de perda o valor médio é de 0,021 e o desvio padrão de 
0,008. O valor fornecido pelo fabricante do módulo de elasticidade é de 
2,3 GPa, assim o erro do valor médio em relação ao fabricante é de                                     
48 %.  
A dificuldade desse tipo de ensaio está na obtenção de uma mar-
telada com espectro idealmente plano, pois a estrutura de análise apre-
senta dimensões pequenas e o impacto do martelo na peça deve ser cau-
teloso para não ocorrer repiques. Os erros relacionados às propriedades 
obtidas podem também estar associados ao corpo-de-prova, pois as a-
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mostras que a empresa cedeu para os ensaios tiveram de ser lixadas e 
cortadas, logo não-uniformidades foram inevitáveis. 
 
3.3. VALIDAÇÃO E AJUSTE DE PROPRIEDADES 
 
Uma análise modal numérica utilizando FEM (Ansys 12.1-Help 
Topics) foi feita com a amostra 4, cujas dimensões são L = 0,0358 m,                         
W = 0,01446 m e H = 0,0015 m, com as propriedades mecânicas médias 
experimentais:   = 1,24 GPa,   = 1190 kg/m3 e    = 0,42 (Poisson), a 
fim de compreender o comportamento dinâmico desse tipo de estrutura, 
verificando as formas modais associadas às frequências naturais. A con-
dição de contorno é engastada-livre. O único valor de literatura é o Pois-
son (Material Property Data (ABS), 2011).  
O tipo de elemento escolhido foi o SOLID92 (tetraédrico), o qual 
apresenta 10 nós, em que cada um tem 3 graus de liberdade de transla-
ção (UX, UY e UZ). A análise revelou os modos de vibração, Figura 25, 
sendo dois de flexão (primeiro e terceiro) e um de torção (segundo). Os 
valores de frequências naturais utilizados são os relativos aos modos de 
flexão, conforme a Norma menciona.  
 
 
Figura 25-Modos de vibração da viga ABS.  
 
A partir dos valores das propriedades mecânicas utilizadas para a 
análise modal numérica mostrada anteriormente, foram realizadas análi-
ses harmônicas (Método Direto-Ansys 12.1-HelpTopics) para validação 
do modelo numérico pelo uso do software Ansys, considerando as di-
mensões da amostra 4. De maneira equivalente ao ensaio feito, engas-
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tou-se a amostra numa extremidade; a força que o martelo exerce na es-
trutura (excitação) foi reproduzida, sendo idealmente pontual e unitária 
no espectro da frequência. Um dado necessário para a análise é o fator 
de perda, sendo utilizado o valor médio experimental. A Figura 26 re-




Figura 26-Modelo numérico da viga de plástico (elementos tetraédricos). 
 
A discretização da geometria foi feita considerando o compri-
mento de onda de flexão da estrutura dividido por 12, sendo assim o ta-
manho do elemento deve ter dimensão menor que tal valor calculado. 
Ao longo da espessura considerou-se a própria dimensão da viga, devido 
ao comprimento de onda de flexão ser alto.  
A Figura 27 apresenta as receptâncias numérica e experimental, 
para do modelo do corpo-de-prova de plástico. Foram feitas duas análi-
ses, uma com os valores médios de propriedades experimentais (props 
experimentais):   = 1,24 GPa,   = 1190 kg/m3 e   = 0,021. A outra aná-
lise feita com valores ajustados (props ajustadas), na tentativa e erro, 




Figura 27-Receptância das amostras. 
 
O ajuste realizado fez com que o segundo modo de flexão numé-
rico se aproximasse do valor experimental, embora exista uma diferença 
nítida de amplitude entre as curvas. Os modos de torção mesmo não es-
tando próximos foram desprezados nos cálculos, de acordo com a Nor-
ma utilizada. 
Um teste realizado para verificar a influência do tipo de elemento 
para representar o modelo da viga de plástico, sendo uma análise reali-
zada utilizando elementos hexagonais com seis camadas ao longo da es-
pessura, Figura 28, sendo comparada com o que foi feito anteriormente 
para a representação da viga por elementos tetraédricos. 
 
 
Figura 28-Modelo numérico da viga de plástico (elementos hexagonais). 
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A Figura 29 mostra as curvas de receptância revelando o resulta-
do da análise. 
 
 
Figura 29-Influência do tipo de elemento no modelo da viga de plástico. 
 
A análise revela que as curvas apresentam boa concordância e 
apesar de uma pequena diferença mínima de amplitude nas altas fre-
quências, devido ao posicionamento dos nós de excitação e resposta não 
serem exatamente os mesmos nos modelos, é possível utilizar o tipo de 
elemento tetraédrico para representação da geometria estudada, ou seja, 



















4. MODELOS NUMÉRICOS DAS CARCAÇAS  
 
4.1. DESCRIÇÃO DOS MODELOS 
 
Sabendo da análise realizada, no Capítulo 3, com os corpos-de-
prova de material plástico, a fim de determinar suas propriedades mecâ-
nicas foi possível ajustá-las para que a curva do modelo numérico se a-
proximasse da experimental. Além disso, o teste realizado com os tipos 
de elementos revelou que o tipo tetraédrico pode ser utilizado segura-
mente para representação das geometrias das carcaças, visto que ele-
mentos hexagonais seriam inviáveis. Assim, investiga-se primeiramente 
o comportamento dinâmico das metades separadas e depois é feita a u-
nião delas para as análises. A ideia da investigação singular se deve ao 
fato do não conhecimento dinâmico das estruturas, para assim, ser feita 
a união das carcaças e estudá-las como seu devido funcionamento real, 




Para geração da malha foi considerado o critério do comprimento 
de onda de flexão da estrutura dividido por 12, isso garante a represen-
tação dos modos de vibração da estrutura. Como as geometrias das car-
caças são praticamente simétricas utilizou-se o valor máximo de 1,3 mm 
para os elementos. Estes são tetraédricos do tipo SOLID92, os mesmos 
utilizados no modelo da corpo-de-prova de ABS. A Figura 30 representa 
a malha dos modelos para as metades: (a) esquerda e (b) direita. 
 
 




4.1.2. Carcaças unidas 
 
Já para o caso das carcaças unidas, a Figura 31 representa o mo-
delo, sendo considerado o mesmo tamanho e tipo de elemento que o ca-
so das metades. A região (azul) da condição de contorno é aproximada-
mente a área de contato do parafuso com a carcaça (ver Fig. 34), sendo 
imposto um deslocamento unitário nessa região circular. 
 
 
Figura 31-(a) Malha das carcaças unidas (b) região da condição de contor-
no. 
 
4.2. VALIDAÇÃO EXPERIMENTAL-ANÁLISE MODAL 
 
No caso da análise modal numérica das carcaças, a partir da ma-
lha gerada, propriedades mecânicas caracterizadas e condição de con-
torno similar ao experimento, obtêm-se as formas modais associadas às 




Realizou-se análise modal experimental (ver Anexo A) para as 
metades das carcaças, discretizando a geometria no planoX-Y, colando-
se a peça em um parafuso para fixá-la ao shaker, por fim obtendo as 
FRF’s, que relacionam deslocamento da estrutura pelo deslocamento da 
base do excitador, onde foi fixado um acelerômetro. A excitação gerada 
foi um sinal do tipo ruído branco de amplitude 900 mV(rms) a partir do 
software PULSE para a faixa de frequência de 0 a 6400 Hz.  
A Figura 32 representa as metades com 44 pontos de discretiza-
ção para cada uma, levando em conta que tais pontos são somente na re-
gião uniforme da peça, a fim de facilitar a focalização do vibrômetro. O 
shaker, o acelerômetro e o amplificador de potência são da marca B&K, 
sendo o primeiro do tipo 4809, enquanto o segundo 4519-003, cuja sen-
sibilidade é 10,78 mV/ms
2




Figura 32-Discretização experimental das carcaças: (a) esquerda e (b) direi-
ta.  
 
A bancada para esta análise apresenta a instrumentação conforme 
a Figura 33, em que a cadeia de instrumentos se dá a partir do sinal ge-
rado no software, sendo este amplificado para alimentar o shaker, fa-
zendo vibrar à peça. 
 
 
Figura 33-Cadeia de instrumentos da análise modal das carcaças. 
 
A fixação da carcaça é visualizada na Figura 34, sendo que foi 
necessário um parafuso M6 sem cabeça e fita de vedação para prendê-lo 
no shaker e fixar a carcaça plástica nele com cola tipo loctite, a fim im-
pedir movimentos laterais da carcaça, ou seja, garante-se somente mo-





Figura 34-(a) Fixação da carcaça por parafuso no shaker e (b) detalhe da re-
gião da carcaça colada no parafuso. 
 
Como foi utilizado um shaker para excitar a estrutura de análise, 
utilizou-se a função de Transmissibilidade, na qual relaciona amplitudes 
de deslocamentos, sendo       o deslocamento da carcaça e       o 
deslocamento de referência: 
 
                                                        
     
     
                                                 
 
Para ser obtida essa relação foi necessária a derivação da FRF ex-
perimental (velocidade/aceleração), visto que a velocidade        foi re-
gistrada com o uso do vibrômetro e a aceleração        com o acelerô-
metro na superfície do shaker. No caso o numerador dessa relação seria 
o deslocamento de qualquer ponto da estrutura.  
Com todas as FRFs medidas, utilizou-se o aplicativo Modal A-
nalysis do software Test.Lab Rev10B para a identificação dos parâme-
tros dos parâmetros modais (forma de vibração, frequência natural e co-
eficiente de amortecimento ou fator de perda). As curvas de transmissi-
bilidade (T(f)) do tipo soma, da análise modal experimental estão mos-
tradas na Figura 35. Assim, as frequências naturais podem ser verifica-
das conforme as Tabelas 6 e 7 e Figuras 36 e 37, sendo que foi realizado 





Figura 35-Curvas do tipo soma das carcaças (experimental 1).  
 
Tabela 6-Análise modal experimental do lado esquerdo da carcaça. 
modo 
experimental 1 experimental 2 Erro [%] 
fn  [Hz] η[%] fn  [Hz] η[%]  fn  η 
1 171,796 1,61 172,657 1,39 0,50 -13,66 
2 489,025 1,42 479,772 2,36 -1,89 66,20 
3 603,736 3,89 621,095 2,46 2,88 -36,76 
4 1157,263 1,28 1132,403 1,14 -2,15 -10,94 
5 2238,572 1,29 2218,179 1,36 -0,91 5,43 
6 2840,190 1,60 2840,968 1,31 0,03 -18,13 
7 3594,921 1,49 3610,785 1,55 0,44 4,03 
 
 
Figura 36-Módulo do erro da frequência natural para o lado esquerdo. 
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De acordo com a Tabela 6 e a Figura 36, os erros de uma análise 
para outra não ultrapassaram de 3% para os valores de frequências natu-
rais, para ambos os lados, embora não acontecesse o mesmo para o caso 
do amortecimento. A Figura 35 revela que a semelhança das curvas é ní-
tida, comprovando similaridade geométrica das estruturas avaliadas. 
 
Tabela 7-Análise modal experimental do lado direito da carcaça. 
modo 
experimental 1 experimental 2 Erro [%] 
fn [Hz] η[%] fn [Hz] η[%]  fn  η 
1 159,010 1,37 157,591 1,34 -0,89 -2,19 
2 456,650 1,54 436,756 1,49 -4,36 -3,25 
3 635,499 1,94 607,176 2,94 -4,46 51,55 
4 1117,500 1,24 1073,326 1,28 -3,95 3,23 
5 2193,600 1,47 2170,766 1,19 -1,04 -19,05 
6 2858,900 1,52 2770,024 1,14 -3,11 -25,00 
7 3359,800 1,81 3445,263 1,51 2,54 -16,57 
 
 
Figura 37-Módulo do erro da frequência natural para o lado direito. 
 
Para a correção do erro entre as frequências naturais experimen-
tais e numéricas, foi feita uma rotina iterativa entre os softwares Ansys e 
Matlab através da otimização de uma função erro. Nesse contexto os al-
goritmos genéticos são úteis. Visto que as propriedades mecânicas, den-
sidade e módulo de elasticidade, do modelo são alteradas a cada itera-
ção. 
No início da rotina define-se os valores iniciais de propriedade do 
modelo, baseado nos valores médios experimentais, bem como seus va-
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lores máximos e mínimos, assim também é estabelecido um número de 
gerações de indivíduos, a tolerância da função erro (objetivo) e um tem-
po limite de procedimento da rotina. A Equação (3.9) apresenta a função 
erro relacionada às frequências naturais numéricas e experimentais utili-
zada: 
 
                          
            
      
 
 
                                    
  
   
        
sendo, n =1,2,...,  . Este é o número total de modos da otimização.  
O algoritmo genético é baseado nas teorias de Darwin sobre a so-
brevivência e evolução das espécies. Ele inicia gerando uma população 
inicial de indivíduos aleatórios, vistos como candidatos à solução do 
problema (FLORES et. al., 2007). Durante o processo de evolução, cada 
indivíduo é valorizado de acordo com sua capacidade de adaptação e 
sobrevivência. O processo de seleção natural remove alguns indivíduos 
enquanto outros sobrevivem. Após etapas sucessivas de cruzamento e 
mutação, os indivíduos selecionados terão seus cromossomos alterados 
de forma que, ao final do processo, uma solução satisfatória seja alcan-
çada. Uma desvantagem desse algoritmo é a convergência demorada, 
assim ele é recomendado para problemas com número reduzido de vari-
áveis de ajuste.  
De acordo com a Figura 38 tem-se o fluxograma da análise reali-
zada para determinação das propriedades do modelo numérico das car-
caças, sendo utilizado o toolbox de algoritmos genéticos do Matlab. 
 
 
Figura 38-Fluxograma da rotina de otimização. 
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A partir das propriedades do ajuste é feita uma análise harmônica 
numérica para verificar a defasagem de amplitude das FRFs numéricas 
com as experimentais. Um dado de entrada necessário é o fator de amor-
tecimento viscoso ( ), metade do fator de perda ( ), que é obtido a partir 
dos valores experimentais da curva soma T(f). Como tais valores foram 
variáveis para cada frequência natural foi feita uma interpolação linear 
dos dados, sendo obtida uma reta para o amortecimento em função da 
frequência.  
A Tabela 8 e a Figura 39 apresentam os dados de validação do 
procedimento, visto que o processo de otimização obteve as proprieda-
des mecânicas:   = 2,13 GPa e   = 1182,88 kg/m3. Tal fato fez com que 
o erro em relação ao fabricante diminuísse, para a primeira propriedade 
o desvio foi de -7,39 %, já a segunda -0,6 %, respectivamente. Os valo-
res experimentais considerados do ajuste foram referentes ao experi-
mental 2. 
 




Figura 39-Módulo do erro experimental-numérico das carcaças. 
carcaça esquerda carcaça direita 
modo fn exp [Hz] fn num[Hz] Erro [%] fn exp [Hz] fn num[Hz] Erro [%] 
1 172,657 175,480 1,635 157,591 154,420 -2,012 
2 479,772 461,200 -3,871 436,756 443,220 1,480 
3 621,095 658,760 6,064 607,176 645,840 6,368 
4 1132,403 1091,300 -3,630 1073,326 1079,200 0,547 
5 2218,179 2177,800 -1,820 2170,766 2156,800 -0,643 
6 2840,968 2842,200 0,043 2770,024 2774,100 0,147 
7 3610,785 3645,800 0,970 3445,263 3553,200 3,133 
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Os gráficos de barras das Figuras 36, 37 e 39 revelam que o erro 
máximo entre as frequências naturais experimentais é menor que o erro 
máximo entre os as frequências naturais numéricas e experimentais; tal 
fato demonstra que a análise experimental foi validada de maneira coe-
rente. Ou seja, a repetibilidade das análises experimentais é satisfatória 
comparada à variação entre experimental e numérico. Isto comprova que 
os valores experimentais 1 (Tabela 7) poderiam ser também utilizados 
no processo de otimização das propriedades mecânicas do modelo. 
As formas modais validadas estão mostradas nas Figuras 40 e 41, 
sendo apresentadas de maneira comparativa entre experimental e numé-
rico. Visto que a semelhança no espectro de cores é nítida, embora a 
magnitude das frequências naturais apresente desvio relativo considerá-
vel, pois se tratando desse tipo de análise experimental, fontes de erros 
são inevitáveis, como manuseio da instrumentação utilizada, não parale-




Figura 40-Validação experimental dos modos da carcaça direita. 
 




4.2.2. Carcaças unidas 
 
Após realizadas as análises com as metades das carcaças, foi pos-
sível notar uma grande semelhança de comportamento dinâmico. Dessa 
forma foi realizada análise para as carcaças unidas, uniu-se uma à outra 
por parafusos e foram fixas entre si com cola tipo loctite, a fim de evitar 
problemas de medição e efeito de dissipação de energia, e após esta 
montagem foram coladas em um parafuso e presas no shaker; similar-
mente com o processo de fixação das metades das carcaças no shaker. O 
número de pontos da discretização foi reduzido para 41, devido à saliên-
cia existente na extremidade inferior das carcaças, que prejudica a medi-
ção. A Figura 42 revela alguns detalhes experimentais e a numeração 
dos pontos da estrutura. 
 
 
Figura 42-Análise modal experimental das carcaças unidas. 
 
Foram realizados os mesmos procedimentos de repetibilidade dos 
testes para as metades das carcaças. A Figura 43 representa a curva so-
ma das transmissibilidades experimentais, seguida da Tabela 9 que apre-
senta os dados obtidos das análises. A dispersão das curvas é considerá-





Figura 43-Curva soma das carcaças unidas. 
 
Tabela 9-Resultados das análises experimentais com as carcaças unidas. 
experimental 1 experimental 2 Erro [%] 
modo fn experimental [Hz] η[%] fn experimental [Hz] η[%]  fn  η 
1 289,801 1,40 288,758 1,89 -0,36 35,00 
2 475,299 3,65 463,204 6,17 -2,54 69,04 
3 1172,886 1,73 1173,251 1,85 0,03 6,94 
4 1470,091 1,16 1470,794 1,49 0,05 28,45 
5 1563,011 1,40 1561,744 1,39 -0,08 -0,71 
6 2757,015 1,68 2740,557 1,84 -0,60 9,52 
7 3635,092 1,46 3630,148 1,41 -0,14 -3,42 
8 4389,276 1,49 4365,705 1,58 -0,54 6,04 
9 5095,677 1,35 5091,489 1,34 -0,08 -0,74 
10 5901,474 1,34 5913,871 1,30 0,21 -2,99 
  
De acordo com a Tabela 9, os erros percentuais de frequência na-
tural foram consideráveis, excetuando o segundo modo que apresentou 
um valor de -2,54 %. Os procedimentos experimentais se mostraram e-
ficientes quanto a repetibilidade.  
Conforme a Tabela 10 é feita uma comparação dos valores de 
frequência natural experimentais (experimental 2) e numéricas. A Figura 
44 apresenta de maneira comparativa os dados das Tabela 9 e 10 quanto 





Tabela 10-Comparação das frequências naturais experimentais e numéricas. 
modo fn exp [Hz] η[%] fn num [Hz] Erro [%] 
1 289,801 1,40 274,660 -5,2246 
2 475,299 3,65 483,340 1,6918 
3 1172,886 1,73 1143,700 -2,4884 
4 1470,091 1,16 1459,500 -0,7204 
5 1563,011 1,40 1489,300 -4,7160 
6 2757,015 1,68 2704,200 -1,9157 
7 3635,092 1,46 3572,300 -1,7274 
8 4389,276 1,49 4341,500 -1,0885 
9 5095,677 1,35 4709,800 -7,5726 
10 5901,474 1,34 5529,500 -6,3031 
 
 
Figura 44-Módulo do erro das frequências naturais para as carcaças unidas. 
 
A Figura 44 revela que, exceto para o segundo modo de vibração, 
o módulo dos erros das frequências naturais entre experimental e numé-
rico foram maiores comparados aos experimentais, evidenciando que a 
eficiência da repetibilidade das medições foi garantida. Visualmente é 
possível comparar os modos de vibração da estrutura analisada de acor-




Figura 45-Formas modais das carcaças unidas. 
 
De acordo com a Figura 45, o segundo modo de vibração experi-
mental não obteve semelhança com o numérico devido ao seu movimen-
to característico ser lateral (plano X-Y), o que não é perceptível para a 
análise, pois a direção de excitação é perpendicular. Entretanto, as ou-
tras formas modais tiveram similaridade no espectro de cores e frequên-
cias naturais. 
 




Embora a comparação feita pela análise modal tenha sido satisfa-
tória, ela não é suficiente, pois é mais confiável verificar as curvas FRFs 
dos pontos medidos. Devido ao amortecimento da estrutura ser variável 
na frequência, foi necessária uma interpolação linear dos valores de a-
mortecimento viscoso para ser inserido no modelo numérico. As Figuras 
46 e 47 representam a equação de uma reta dos valores de amortecimen-
to associados a cada frequência natural da análise experimental 2. Vale 
lembrar que o fator de amortecimento viscoso ( ), dado de entrada do 










Figura 47-Interpolação linear do amortecimento viscoso para a metade es-
querda. 
 
Assim, as Figuras 48 e 49 revelam as curvas de Transmissibilida-
de para os pontos de análise, sendo que há uma boa concordância entre 





Figura 48-(a) T(f) do ponto 1 da metade esquerda e (b) Função coerência.  
 
As funções coerências entre os sinais, velocidade e aceleração, 
foram idealmente próximas da unidade para ambos os lados. Embora, 
em algumas anti-ressonâncias isso não aconteça, pois o nível de ampli-
tude de medição é baixo. 
 
 






4.3.2. Carcaças unidas 
 
A validação numérica do modelo das carcaças unidas foi feita 
considerando o fator de perda constante no espectro da frequência, pois 
de acordo com a Tabela 10 ele apresenta baixa dispersão de um modo de 
vibração para outro. Um ajuste manual (tentativa e erro) foi feito para as 
curvas se aproximarem o máximo possível em amplitude, sendo o valor 
final de   = 0,04. Assim, as Figuras 50 e 51 revelam as curvas de T(f) 
dos pontos 1 e 20. 
 
 




Figura 51-(a) T(f) do ponto 20 das carcaças unidas e (b) Função Coerência. 
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As curvas obtidas refletem o ajuste realizado para que houvesse 
concordância entre elas, sendo que nas altas frequências a diferença da 
curva numérica em relação a experimental é maior. Possivelmente as 











































5. MODELOS NUMÉRICOS DA REALIMENTAÇÃO ES-
TRUTURAL 
 
5.1. MODELO DINÂMICO SIMPLIFICADO 
 
5.1.1. Modelo proposto 
 
Devido à complexidade de funcionamento eletroacústica do alto-
falante e tendo em vista que FRIIS (2008) modelou esse transdutor co-
mo uma massa pontual em sua investigação, assim, um sistema mecâni-
co de um grau de liberdade foi proposto de forma que a massa do alto-
falante se move em relação às carcaças. Desse sistema, na modelagem 
numérica, a borracha que envolve o alto-falante foi simplificada por e-
lementos de mola, uma mola em cima e outra em baixo, de acordo com 
a Figura 52. Esses elementos apresentam dados de entrada do tipo rigi-
dez e amortecimento. No caso, a massa do alto-falante é de 1,03 g. 
 
 
Figura 52-Sistema mecânico simplificado. 
 
No modelo numérico considerou-se a condição de contorno simi-
lar ao experimental, pois foi colado com um parafuso na carcaça plástica 
do aparelho numa base rígida, ou seja, engastou-se os nós dessa área do 
modelo. 
 
5.1.2. Propriedades do modelo dinâmico simplificado 
 
As propriedades mecânicas requeridas são rigidez mecânica ( ) e 
amortecimento ( ), a fim de serem os dados de entrada do modelo nu-
mérico para os elementos de mola,  
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Essas propriedades são calculadas a partir da receptância caracte-
rística do sistema mecânico proposto. A Figura 49 revela um exemplo 
desse tipo de curva. 
 
 
Figura 53-Receptância de um sistema de 1 G.L. Fonte: JORDAN (2002). 
 
5.1.3. Posição geométrica do alto-falante no modelo numérico 
 
Devido ao fato de considerar o alto-falante como um corpo rígido 
foi necessária a posição geométrica (X,Y, Z) do seu centro de massa 
(CM), a fim de inseri-lo no modelo numérico como uma massa concen-
trada (MASS21-Ansys 12.1). Tal ponto fará o elo entre as metades das 
carcaças, através dos elementos de mola (COMBIN14-Ansys 12.1). A 
verificação disso foi realizada no software Solidworks 2010 x64 Edition 
de modo que exista um plano passando pelos pontos D (metade direita), 
E (metade esquerda) e CM, obtido da intersecção de planos das faces 
das carcaças e um plano de corte que cruzasse estes pontos. A Figura 54 
representa a coordenada de cada ponto (unidades em mm), sendo que a 





Figura 54-(a) Obtenção dos pontos para os elementos de mola e (b) locali-
zação dos pontos nas carcaças. 
 
5.2. DETERMINAÇÃO EXPERIMENTAL DAS PROPRIEDA-
DES DO MODELO 
 
5.2.1. Determinação do deslocamento 
 
Para determinação do deslocamento do alto-falante, na prática 
considerou-se a FRF (deslocamento/tensão elétrica) quando este trans-
dutor foi submetido a um sinal elétrico de 900 mV (rms), do tipo ruído 
branco (distribuição uniforme) para faixa de frequência de 0 a 800 Hz. 
A Figura 55 apresenta a cadeia de instrumentação utilizada. Foi necessá-
rio fazer um furo (Φ=1mm) na carcaça plástica na região do centro de 
massa do alto-falante. Tal medição é feita com o uso do vibrômetro a la-






Figura 55-Bancada para obtenção do deslocamento do alto-falante. 
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O deslocamento do sistema em função da frequência é mostrado 
na Figura 56, sendo que a função coerência dos sinais, velocidade e ten-
são elétrica, é útil no controle de qualidade da medição. A base rígida u-
tilizada garantiu que as carcaças estivessem estáticas e somente o alto-
falante estivesse se movimentando em uma direção. 
 
 
Figura 56-(a) FRF do deslocamento do alto-falante (b) Função Coerência. 
 
Na região abaixo de 100 Hz a função coerência não foi ideal, de-
vido ao nível de deslocamento ser tão baixo que tem-se apenas ruído e-
létrico. Tal fato é não desejado para conferência do valor inicial de am-
plitude da receptância.  
 
5.2.2. Determinação da força 
 
Uma maneira de determinar a força do alto-falante quando sub-
metido a um sinal elétrico, é através do uso da cabeça de impedância, 
pois ela auxilia a determinação da FRF de força em relação ao sinal elé-
trico. A cadeia de sinais utilizada está de acordo com a Figura 57, sendo 
que a base rígida da bancada anterior é a mesma. A faixa de frequência 





Figura 57-Cadeia de instrumentos para medição de força do alto-falante 
com o uso cabeça de impedância. 
 
A sensibilidade da cabeça de impedância para a força foi de              
22,4 mV/N. Este transdutor foi calibrado devidamente antes do início 
das medições. A FRF obtida representada na Figura 58 é praticamente 
plana, todavia seu aspecto se trata de ruído elétrico, o que não é ideal 
quando for feita a divisão do deslocamento pela força, a fim de resultar 
na receptância do sistema mecânico. Além disso, a coerência não foi i-
dealmente próxima da unidade, revelando que tal curva não é interessan-
te para ser utilizada nos cálculos futuros. 
 
 
Figura 58-(a) FRF da força do alto-falante com uso da cabeça de impedân-
cia (b) Função Coerência. 
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A razão da medição ter sido ruim é revelada com a Figura 59, em 
que o autoespectro do ruído elétrico da medição (ruído de fundo) prati-
camente apresenta o mesmo nível do medido, ou seja, a curva medida 
pode ser considerada ruído elétrico. Além disso, a massa do alto-falante 
é muito pequena (1,03 g) comparada à massa da célula de força da cabe-
ça de impedância (4,8 g). 
 
Figura 59-Autoespectro da força. 
 
Uma alternativa de determinação da força do alto-falante é colo-
cá-lo em cima de um material que apresente baixa rigidez e amorteci-
mento e usar o vibrômetro para medir a velocidade superficial de tal 
transdutor, a fim de obter a FRF do tipo força/tensão elétrica gerada, 
sendo que  é a massa do alto-falante: 
 
                                 
 
 
           
   
 
                                 
      
Neste caso admite-se que as forças geradas pelo alto-falante são 
utilizadas apenas para acelerar a sua própria massa. Para a obtenção da 
força pela análise alternativa montou-se a bancada de acordo com a Fi-
gura 60. A sensibilidade do medidor de velocidade foi a mesma da ante-





Figura 60-Bancada para determinação da força do alto-falante. 
 
As espumas utilizadas foram testadas em cinco configurações, 
sendo que na terceira e quinta usou-se adicionalmente algodão como ba-
se para o alto-falante. A Figura 61 representa as combinações realizadas. 
A configuração que apresentar menos ruído elétrico e melhor função co-
erência será a escolhida para análise de 0 a 6,4 kHz. 
 
 
Figura 61-Configurações de espuma para determinação da força. 
 
Os resultados dessas análises primeiramente verificou-se as cur-
vas experimentais para os tipos de arranjos, mostradas na Figura 62, vis-
to que o problema da coerência não ideal na região abaixo de 100 Hz 
também foi encontrado. Em seguida foram calculadas as FRFs da força 





Figura 62-(a) FRFs experimentais do alto-falante conforme a configuração 
(b) Função coerência. 
 
Dessa forma, calculando a FRF da força, o melhor arranjo está re-
lacionado à configuração 5, Figura 63, pois de 0 a 100 Hz tem-se picos 
com amortecimento alto e perfil praticamente plano comparado as ou-
tras. Assim, considerou-se a FRF dessa configuração para os cálculos. 
 
 
Figura 63-FRFs da força do alto-falante conforme a configuração. 
 
A Figura 64 compara as FRFs para ambos os casos realizados de 
determinação de força revelando a diferença de amplitude existente en-
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Figura 64-Comparação das FRFs de força do alto-falante. 
 
Com a escolha do tipo de configuração a FRF para a faixa de fre-
quência de 0 a 6400 Hz foi medida, sendo demonstrada na Figura 65, 
tornando evidente que o espectro é quase plano, apesar da função coe-
rência ser não ideal abaixo de 100 Hz e na região entre 5 e 6 kHz, pois o 
ruído elétrico prevalece nessas regiões. 
 
 




5.2.3. Determinação da receptância 
 
A obtenção da receptância H {m/N}, relação entre a FRF {m/V} 
e a FRF {N/V} do alto-falante é mostrada na Figura 66, sendo evidenci-
ada uma frequência natural. A partir deste valor experimental calculam-
se os parâmetros das Equações (5.1) e (5.2) e como admitiram-se duas 
molas com amortecimentos iguais, dividiu-se por 2 os valores encontra-
dos para serem inseridos no modelo numérico. Os parâmetros calcula-
dos resultaram em:   = 1391 N/m e   = 0,2 N.s/m, visto que o fator de 
perda calculado pelo método da banda de 1/2 potência foi    0,17. A Fi-
gura 66 representa a validação do procedimento proposto. 
 
 
Figura 66-Receptância do sistema simplificado. 
 
Conforme a figura acima, o valor inicial de amplitude da recep-
tância numérica para frequência zero está coerente com a relação 1/k, is-
to é, -63 dB. Já na curva experimental tem-se um ruído elétrico que não 
permite notar este valor. Embora, a concordância entre as curvas seja ní-
tida, a diferença de amplitude é de 2 dB na maior parte do espectro, va-
lor este razoável pela dificuldade de trabalho com transdutor em minia-
tura e manuseio do vibrômetro na medição do ponto requerido. 
 
5.3. VALIDAÇÃO EXPERIMENTAL DO MODELO DE REA-
LIMENTAÇÃO ESTRUTURAL 
 
A fim de facilitar a obtenção da FRF do nível de vibração das 
carcaças, aceleração/tensão elétrica, no modelo numérico completo foi 
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feita uma análise harmônica considerando uma força unitária no ponto 
do alto-falante e obtida a receptância (H{m/N}) dos pontos de análise, 
um na região do microfone e outro mais distante (ver Fig. 68). Em se-
guida é feita uma multiplicação pela Eq. (3.13), sendo obtida a curva de-
sejada: 
 
                       
    
 
          
 
 
    
 
 
                             
 
                                
    
 
         
   
 
                                      
 
A bancada experimental para realizar a medição do nível de vi-
bração das carcaças utilizou o mesmo tipo de parafuso de fixação que a 
análise modal experimental, sendo dessa vez fixando as carcaças numa 
base rígida, assim, o alto-falante é acionado por uma tensão elétrica. A 
Figura 67 representa as imagens dos detalhes experimentais. A instru-
mentação para isso foi a mesma da bancada da Fig. 55, em que a sensi-
bilidade utilizada do vibrômetro foi 200 V/m/s e o sinal gerado pelo 
analisador foi do tipo ruído branco, cuja amplitude de 900 mV(rms) para 
a faixa de frequência de 0 a 6,4 kHz. 
 
 
Figura 67-Medição da vibração das carcaças. 
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Foram escolhidos dois pontos, um próximo à região do microfone 
do aparelho auditivo (ponto 1) e outro mais distante (ponto 2) para as 
análises. A Figura 68 revela onde se localizam esses pontos. 
 
 
Figura 68-Pontos de medição do nível de vibração das carcaças. 
 
Os níveis de vibração experimental das carcaças podem ser visua-
lizados na Figura 69 para os pontos medidos, em seguida da Figura 70 
representando os autoespectros de velocidade das medições. A Figura 
abaixo revela que a função coerência foi não ideal próximo da unidade 
principalmente para o ponto 2, por estar mais afastado do alto-falante  
 
 





Figura 70-Comparação dos autoespectros de velocidade das medições. 
 
A Figura 70 justifica o fato da Função Coerência (Fig. 69) ser ru-
im, pois o nível de ruído é muito alto, sendo que em certas regiões do 
espectro se iguala ao nível de vibração medido das carcaças. O ruído de 
fundo se trata quando o gerador de sinais não está ligado. 
A validação numérica do modelo de realimentação estrutural ní-
vel de vibração das carcaças, Figuras 71 e 72, apresentam as curvas dos 
pontos 1 e 2, respectivamente. Apesar delas não estarem totalmente se-
melhantes existe concordância até 3 kHz. Para o ponto 1 a FRF experi-
mental foi melhor, de acordo com a função coerência, em relação ao 
ponto 2, pois este ponto por estar mais afastado do alto-falante o nível 




Figura 71-Nível de vibração das carcaças para o ponto 1. 
 
 
Figura 72-Nível de vibração das carcaças para o ponto 2. 
 
A principal ideia dessas curvas seria um indicativo de qual faixa 
de frequência teria um nível de vibração que poderia ocasionar no pro-
blema de realimentação estrutural, ainda que a sensibilidade de vibração 
do microfone deve ser conhecida. Válido ressaltar que a FRF{N/V} da 
Fig. 65 é utilizada para multiplicar pela receptância numérica dos pontos 






5.4. ANÁLISE DE SENSIBILIDADE 
 
As análises finais tratam-se da sensibilidade do valor de rigidez 
do elemento de mola (valor de   dez vezes maior e menor), e quanto ao 
posicionamento do centro de massa (CM) do alto-falante, deslocando-o                              
  2,0 mm a coordenada y do seu ponto, ou seja, transladando para cima 
e para baixo o posicionamento dos elementos de mola de acordo com 
que foi feito numericamente no modelo de realimentação estrutural (i-
tem 5.3), sendo verificado o efeito no nível de vibração das carcaças. A 
Figura 73 representa a sensibilidade do posicionamento do ponto CM, 




Figura 73-Sensibilidade da posição do centro de massa do alto-falante. 
 
A sensibilidade da rigidez dos elementos de mola estão apresen-
tadas nas Figuras 74 e 75, em que a curva para o valor de rigidez de 
13910 N/m ocasiona no aumento do nível de vibração das carcaças, o 
que não é desejável, pois essa vibração poderia se tornar sinal elétrico, 





Figura 74-Sensibilidade da rigidez dos elementos de mola: nível de vibração 
das carcaças do ponto 1.  
 
Figura 75-Sensibilidade da rigidez dos elementos de mola: nível de vibração 
das carcaças do ponto 2. 
 
Enfim, as Figuras 76 e 77 revelam que pequenas variações na po-
sição do centro de massa do alto-falante podem influenciar no nível de 
vibração das carcaças, principalmente nas altas frequências. Os modos 
de vibração das carcaças dessa região sofrem alteração devido a presen-





Figura 76-Sensibilidade da posição do CM do alto-falante: nível de vibração 
das carcaças do ponto 1. 
 
 
Figura 77-Sensibilidade da posição do CM do alto-falante: nível de vibração 






























6. CONCLUSÕES E PROPOSTAS DE TRABALHOS FUTU-
ROS 
 
Primeiramente, as caracterizações de materiais tanto pelo ensaio 
de picnometria, quanto pelo uso da Norma ASTM 0756-05, se mostra-
ram eficientes para os tipos de materiais estudados. No caso do plástico 
ABS, se estivessem disponíveis amostras maiores (no comprimento) e de 
seção uniforme para que pudesse ser feita uma seção de raiz nelas, como 
indica a Norma, evitando-as serem presas diretamente na morsa como 
foi feito, possivelmente seriam obtidos resultados não tão dispersos. Na 
validação do modelo numérico para o ensaio de vibrações consideraram-
se os valores médios experimentais e na base da tentativa e erro ajusta-
ram-se as propriedades mecânicas do modelo, a fim de aproximar a cur-
va numérica da experimental. 
As análises modais das metades das carcaças foram realizadas 
com sucesso, apesar de suas dimensões serem pequenas e criarem difi-
culdade de manuseio da instrumentação, sendo que os resultados foram 
considerados bons, quanto à repetibilidade. No procedimento de valida-
ção numérica foi necessário considerar o amortecimento da estrutura va-
riável na frequência, ou seja, uma interpolação linear dos dados experi-
mentais foi realizada, possibilitando a comparação das FRFs de trans-
missibilidade para os pontos analisados. Nessas curvas a diferença de 
amplitude é maior na altas frequências, isto revela que as propriedades 
mecânicas inseridas no modelo, possivelmente, o módulo de elasticida-
de não esteja de acordo, pois conforme o ensaio de caracterização do 
material a faixa de frequência é limitada de 0 a 5 kHz.  
O uso do toolbox do algoritmo genético do Matlab para ajuste de 
propriedades mecânicas do modelo das metades das carcaças da análise 
modal experimental foi bem sucedido, pois eram somente duas variáveis 
no ajuste, densidade relativa e módulo de elasticidade. Valores esses a-
justados que se tornaram próximos dos dados de fabricação do tipo do 
material; assim supõe-se que o material do corpo-de-prova de plástico 
não seja o mesmo das carcaças do aparelho auditivo. 
Na análise das carcaças unidas, mesmo reduzindo o número de 
pontos de discretização em relação às carcaças separadas, o procedimen-
to experimental foi realizado coerentemente e as FRFs de transmissibili-
dade pontuais tiveram funções coerência próxima da unidade. Na vali-
dação numérica considerou-se o amortecimento constante para o espec-
tro da frequência, pois os valores experimentais apresentaram baixa dis-
persão, sendo necessário um ajuste manual (tentativa e erro) no modelo, 
o qual o valor final foi   = 4 %. 
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A determinação das propriedades do sistema mecânico proposto 
para representar o alto-falante foi coerente, embora o desvio entre as 
curvas, experimental e numérica, fosse considerável, ou seja, 25 % de 
diferença. A dificuldade foi evidente no uso ou não da cabeça de impe-
dância para medir a força de tal transdutor, por fim teve-se que fazer 
uma análise alternativa colocando-o sobre material de baixa rigidez. 
Nesse contexto, a FRF da força/tensão elétrica para o cálculo do nível de 
vibração das carcaças da última bancada foi plana na maior parte do es-
pectro, evidenciando que ao acionar-se o alto-falante dentro das carcaças 
sua força gerada seria em média de -50 dB (ref.: 1 N/V). 
A medição do nível de vibração das carcaças com o alto-falante 
acionado por tensão elétrica foi dificultada pelo não paralelismo total 
entre a superfície a ser medida e a base do vibrômetro, embora tenham 
sidos obtidas curvas razoavelmente boas quanto a função corerência. Já 
que o nível de ruído de fundo em certas regiões da FRF foi igual ao me-
dido da estrutura, ocasionando queda da função coerência. A validação 
numérica do modelo proposto foi considerável quanto a formato da cur-
va, embora tivesse uma diferença menor de amplitude entre as FRFs nas 
baixas frequências. Assim, a eficiência da metodologia adotada é de 0 a 
3 kHz. No fim das contas, a curva de vibração das carcaças serviria de 
indicativo para qual região próxima do microfone apresentaria nível de 
vibração crítico, e devido à sensibilidade de vibração do microfone, oca-
sionaria a realimentação estrutural. 
Na análise de sensibilidade do modelo de realimentação estrutu-
ral, a alteração da rigidez dos elementos de mola revelou que o seu au-
mento faz aumentar a amplitude do nível de vibração das carcaças. Isto 
não é desejável, pois a possibilidade da realimentação estrutural ocorrer 
é evidente. No caso da sensibilidade da posição do centro de massa do 
alto-falante, por mais que tenha sido mínima, ela influenciou na mudan-
ça dos níveis de vibração das carcaças, principalmente a partir de 3 kHz. 
Isto se deve à complexidade dos modos de vibração das carcaças dessa 
região, que seriam modificados devido à presença das molas. 
A primeira sugestão de trabalho futuro é considerar o modelo 
numérico para representação do alto-falante levando em conta os movi-
mentos de giro da massa pontual, ou seja, momentos de inércia em rela-
ção aos eixos X e Y. A dificuldade de obtenção desses parâmetros é e-
vidente pela complexidade desse sistema eletroacústico. FRIIS (2008) 
determinou-as através da modelagem fuzzy structures. 
A segunda sugestão seria simular o alto-falante como uma caixa 
rígida (módulo de elasticidade alto) e suspendê-la através de oito ele-
mentos de mola, quatro superiores e quatro inferiores, em seus vértices, 
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ligando-os nos lados das carcaças plásticas. Assim, o valor de rigidez da 
mola seria k/8 e amortecimento c/8, valores de propriedades extraídos 
do sistema de um grau de liberdade. Uma análise harmônica seria feita 
considerando uma força pontual no centro de massa de tal caixa, sendo 
verificada a resposta de deslocamento nas carcaças plásticas. Tal mode-
lo proposto teria uma fidelidade maior ao que acontecesse na prática, 
pois a suspensão de borracha do alto-falante apresenta saliências em su-
as extremidades, que funcionam como isoladores. 
A terceira sugestão seria obter a curva de sensibilidade de vibra-
ção do microfone do aparelho auditivo, sendo que a partir da FRF expe-
rimental do nível de vibração das carcaças seria possível avaliar o pro-
blema de realimentação estrutural. A dificuldade encontrada seria quan-
to ao tamanho do microfone, pois medir a vibração desse transdutor com 
um shaker, apareceria problema de ruído para o microfone, sendo ne-
cessário enclausurar a fonte de ruído indesejável. Também seria viável 
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A. ANÁLISE MODAL  
 
A.1 Sistemas multicorpos 
 
Os sistemas compostos por vários elementos discretos, massas, 
molas e amortecedores são referenciados como multicorpos. (JORDAN, 
2007). A partir das equações dinâmicas em seguida da obtenção das e-
quações matriciais para representação dos movimentos fazem surgir os 
problemas de autovalores e autovetores, que uma vez solucionados, for-
necem as frequências naturais e modos de vibração associados do siste-
ma. Este, na forma matricial pode ter de n graus de liberdade, sendo es-
crito na forma resumida como segue a Equação : 
 
                                                                                          
  
sendo, as matrizes de massa [M], de amortecimento [C], de rigidez [K] e 
os vetores aceleração    , velocidade     e deslocamento     do siste-
ma. Considerando movimento harmônico e desprezando o amortecimen-
to, tem-se a equação (3.7) na forma: 
 
                                                                                                      
 
ou na forma tradicional de um problema clássico de autovalo-
res/autovetores:  
                                                                                                               
 
 Na Equação acima tem-se os autovalores       valores es-
tes que permitem que a Equação (3.8) seja verdadeira. Para cada λ é de-
finido um vetor, o correspondente autovetor    . É possível através de 
algoritmos especializados a obtenção dos autovalores e autovetores.  
 
A.2 Análise modal experimental 
 
Esse método permite identificar os parâmetros modais (forma de 
vibração, frequência natural e coeficiente de amortecimento) de uma es-
trutura real a partir de suas respostas quando submetida a forças exter-
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nas, para uma dada faixa de frequência (JORDAN, 2002). Esta deve ser 
definida, pois a maioria das estruturas na prática são contínuas (não são 
sistemas compostos por massas, molas e amortecedores discretos), têm-
se infinitas frequências naturais, fato impossível de ser analisado. 
Os métodos no domínio da frequência são aplicados sobre fun-
ções resposta em frequência, as quais são obtidas por processamento de 
sinais adquiridos de excitação (usualmente força) e de resposta (acelera-
ção, velocidade ou deslocamento). As FRFs são complexas e podem ser 
associadas como a relação entre as Transformadas de Fourier da respos-
ta e da excitação. No domínio do tempo, respostas temporais da estrutu-
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